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Надежность зубчато-ременной передачи определяется надежностью приводного зубча­
того ремня. Мировой опыт промышленной эксплуатации зубчато-ременных передач сввдетель- 
ствует, что преобладающим видом повреждения зубчатых ремней, оснащенных износостойким 
покрытием рабочей поверхности, является усталостное разрушение зубьев (75...80 %). Стан­
дартные приводные зубчатые ремни производятся, в основном, с трапецеидальным или полу­
круглым профилем зубьев, геометрические параметры которых представлены в таблицах 1, 2 
[1-6].
Таблица 1 -  Геометрические параметры ремней с трапецеидальными зубьями
J
V j w
Обозна- Геометрические параметры, мм
чение ч Нр 1^ Sp Ri R2
2pp°
ml 3,14 1,6 0,8 1,0 0,2 0,2 50
ml,5 4,71 2,2 1.2 1,5 0,3 0,3 50
m2 6,28 3,0 1,5 1,8 0,4 0,4 50
m3 9,42 4,0 2,0 3,2 0,5 0,5 40
m4 12,57 5,0 2,5 4,4 1,0 1,0 40
m5 15,71 6,5 3,5 5,0 1,2 1,2 40
ml 21,99 11,0 6,0 8,0 1,5 1,2 40
mlO 31,42 15,0 9,0 12,0 2,0 1,5 40
MXL 2,032 1,2 0,51 0,76 0,15 0,15 40
XL 5,08 2,3 1,27 1,37 0,38 0,38 50
L 9,525 3.6 1,9 3,25 0,51 0,51 40
H 12,7 4,3 2,29 4,43 1,02 1,02 40
XH 22,225 11,2 6,35 7,94 1,57 1,2 40
XXH 31,75 15,7 9,53 12,2 2,28 1,52 40
T2,0 2.0 1.1 0,5 0,7 0,2 0,2 40
T2,5 2,5 1,3 0,7 1,0 0,2 0,2 40
T5 5,0 2.2 1,2 1,8 0.4 0,4 40
TIO 10,0 4,5 2.5 3,5 0,6 0,6 40
T20 20,0 8,0 5,0 6,5 0,8 0,8 40
AT5 5,0 2,7 1,2 2,5 0,86 0,4 50
ATIO 10,0 4,5 2,5 5,0 1,25 0,4 50













в  результате теоретических исследований [7, 8] установлено, что вид усталостного раз­
рушения зубьев ремня является когезионно-адгезионным с превалированием первого фактора и 
отсутствием в ряде случаев второго. Зубья ремня на дугах обхвата ппсивов находятся в слож­
ном напряженно-деформированном состоянии. В соответствии с энергетической теорией проч­
ности эквивалентное напряжение Оед, действующее в основании зубьев, и предопределяющее 
их нагрузочную способность и эксплуатационный ресурс, векторно складьшается из напряже­
ний изгиба о*, сжатия Сс и сдвига т
Таблица 2 -  Геометрические параметры ремней с полукруглыми зубьями
5»=2Ra
Стандарт Обознач. tp, MM Hp, MM hp, MM Rl, MM R2, MM
ТУ 38405560- 
84
m3 9,42 6,0 4,0 1,0 2,5
m4 12,57 7,5 5,0 1,0 3,5
m5 15,71 9,0 6,0 1,5 4,5
HTD
(ISO 13050)
3M 3,0 2,41 1,17 — 0,85
5M 5,0 3,6 2,1 — 1,41
8M 8,0 5,6 3,4 . . . 2,45
14M 14,0 10,0 6,1 — 4,31
На основании разработанной физико-математической модели сложного напряженно- 
деформированного состояния, кинематических и силовых особенностей взаимодействия трапе­
цеидальных зубьев, напряжения, возникающие в них при входе в зацепление с ведутцим шки­
вом, предлагается определять следующим образом [7]:
6К11 COSVJ/j/z - s i l U | / j Т + / / Л
11
( S , + 2 f t p t g P , ) 4  
[sin V ,  +  / у ,  C O S 4 /,] ;  т  = [cos 4/, -  Д  sin V i ] ,
+ 2/iptgpp
где Fn -  удельная сила, действующая на первый со стороны ведущей ветви (макси­
мально нагруясенный) зуб ремня единичной ширины, Н/мм; \|/i -  угол входа зубьев ремня в за­
цепление с зубьями ведущего шкива -  коэффициент трения взаимного скольжения зубьев 
при входе в зацепление; Ą, Лр, Рр -  см. табл. 1.
Соответствующие напряжения, возникающие в зубьях полукруглого профиля [8]:
a j  =
1,5Л,-  ^  It2т
( (cos vp, -  sin ) -  sin V|/,/?2 );
' 2 R ,
P
(sin vpi -b cos V|/j); T = ^ ( c o s  vpi -  sin v|; j),
где hc = hp + T?2(sinv|/i -  1); hp, R2 -  c m . таблице 2.
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Анализ зависимостей показывает, что в обоих случаях эквивалентное напряжение в ре­
шающей степени зависит от геометрических параметров зубьев ремня, определяющих площадь 
опасного сечения. Определим эквивалентное напряжение, возникающее в основании зубьев 
ремня с трапецеидальным профилем при их входе в зацепление с зубьями ведущего шкива. 
Примем следующие параметры передачи: Рц = 50 Н/мм; шаг зубьев ремня tp = 14 мм; ffs = 0,5. 
При этом Oeq = 23,07 МПа. При аналогичных параметрах зубчато-ременной передачи с зубьями 
полукруглого профиля Oeq = 12,85 МПа. Таким образом, использование полукруглого профиля 
зубьев вместо трапецеидального позволяет снизить эквивалентные напрялсения в опасном се­
чении на 44,3 %.
При программно-аппаратном моделировании напряженно-деформированного состояния 
зубьев ремней трапецеидального и полукруглого профилей в среде ANSYS получены результа­
ты, аналогичные теоретическому расчету (рис. 1). Так, для трапецеидштьного профиля = 23,1 
МПа, для полукруглого Oeq = 12,9 МПа. Результаты исследований свидетельствуют об адекват­
ности разработанных теоретических физико-математических моделей напряженно- 
деформированного состояния зубьев ремней физико-механическим процессам, происходящим 
в зацеплении при передаче мощности.











Puc. 1. Интенсивность напряжений в зубьях ремней трапецеидального (а) и полукруглого (б) профилей
На рис. 2, 3 представлены зависимости o^ q = f(Fn) для зубчатых ремней с трапецеидаль­
ным и полукруглым профилем зубьев всех известных типоразмеров зубчатых ремней отечест­
венного и зарубежного производства.
Следует отметить, что целью существующих инженерных методик проектного расчета 
зубчато-ременных передач является определение минимальной ширины зубчатого ремня, удов­




Рис. 2. Нагруженность зубьев ремней: I) ТУ РБ; 2) ISO; 3) DIN; 4) AT
Рис. 3, Нагруженность зубьев ре.чней: I) НТВ; 2) ТУ 38405560-84
В основу данных методик положен выбор геометрии рабочей части и шага зубьев, кото­
рый осуществляется на базе исходных данных о передаваемой мощности и частоте вращения 
ведущего вала с помощью диаграмм. В связи с этим, представляет значительный практический 
интерес сравнительный анализ нагруженности зубьев ремней различных типоразмеров и про­
филей с равным или близким шагом зубьев. Результаты нагруженности зубьев зубчатых ремней 
различных стандартов с шагом зубьев ремня tp = 5 и (8... 10) мм представлены на рис. 4.
1) fiu  N/mm
Рис. 4. Нагруженность зубьев ремней: 1) tp -  5 мм; 2) tp = 8...I0 мм
Анализ диаграмм свидетельствует, что применение зубчатых ремней с профилем типа 
АТ или полукруглым профилем зубьев (вместо трапецеидального) позволяет значительно сни­
зить эквивалентные напряжения в опасном сечении, следовательно, в соответствующей мере 
повысить передаваемую мощность и эксплуатационный ресурс зубчатых ремней. При сохране­
нии данных показателей на прежнем уровне, возможно существенное снижение массогабарит­
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ных параметров зубчато-ременной передачи, следовательно, ее динамической нагруженности, 
шумоизлучения, виброактивности и, наконец, себестоимости изготовления. Проанализируем 
причины данного превосходства зубчатых ремней с профилем типа АТ и полукруглым профи­
лем зубьев.
Выше бьшо отмечено, что основными факторами, определяющими напряженно- 
деформированное состояние зубьев ремня, являются его геометрические параметры. Для срав­
нительного анализа данных параметров зубчатых ремней различных профилей и типоразмеров 
введем относительные масштабные коэффициенты: к \  = Ą  / к г  =  И  к г  =  hy, I  
/Яр, где Sy, ftp, tpHHp- см. табл. 1, 2. Результаты расчета масштабных коэффициентов представ­
лены в таблице 3.








ТУ РБ 00149438- 
073-95
m l 3,14 0,318 0,255 0 ,80 0,5
m l ,5 4,71 0,318 0,254 0,80 0,546
m2 6,28 0,286 0,238 0,83 0,5
m3 9,42 0,339 0,212 0,625 0,5
m4 12,57 0,350 0,198 0,568 0,5
m5 15,71 0,318 0,222 0 ,70 0,534
m7 21,99 0,364 0,279 0,75 0,545
mlO 31,42 0,382 0,286 0,75 0,6
Среднее значение 0,334 0,243 0,725 0,528
ISO 5296
M XL 2,032 0,374 0,251 0,671 0,464
XL 5,08 0,265 0,250 0,927 0,552
L 9,525 0,336 0,200 0,585 0,531
H 12,7 0,346 0.180 0,520 0,534
X H 22,225 0,357 0,286 0,8 0,567
X XH 31,75 0,384 0,3 0,781 0,607
Среднее значение 0,344 0,244 0,714 0,542
DIN 7721
T2,0 2,0 0,35 0,25 0,714 0,454
T2,5 2,5 0,4 0,28 0,7 0,538
T5 5,0 0,36 0,24 0,667 0,545
TIO 10,0 0,35 0,25 0,714 0,555
T20 20,0 0,325 0,25 0,769 0,625
Среднее значение 0,357 0,254 0,713 0,543
АТ
AT5 5.0 0,5 0,24 0,48 0,444
ATIO 10,0 0,5 0,25 0,5 0,555
A T 20 20,0 0,5 0,25 0,5 0,625
Среднее значение 0,5 0,247 0,493 0,541
Полукруглый ПрО( )ИЛЬ
ТУ 38405560-84
m3 9,42 0,531 0,425 0,8 0,667
m4 12,57 0,557 0,398 0 ,714 0,667
m5 15,71 0,573 0,382 0,667 0,667
Среднее значение 0,554 0,402 0,727 0,667
НТО
3M 3,0 0,567 0,390 0,688 0,434
5M 5,0 0,564 0,412 0,730 0,458
8M 8,0 0,612 0,423 0,689 0,564
14M 14,0 0,616 0,430 0,698 0,602
Среднее значение 0,589 0,413 0,701 0,515
Анализ полученных результатов показывает, что зубчатые ремни различных типораз­
меров и профилей не обладают геометрическим подобием зубьев. Наряду с этим, зубья зубча­
тых ремней с профилем типа АТ и полукруглым профилем являются более массивными, с уве­
личенными показателями высоты, ширины или угла профиля, по сравнению с зубьями трапе­
цеидального профиля.
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кроме того, в зубчато-ременных передачах с полукруглым профилем зубьев практиче­
ски отсутствует радиальный зазор между зубьями ремня и шкива в зацеплении. Это приводит к 
более равномерному распределению напряжений и деформаций по всему объему зуба ремня, и 
значительному разгружению опасного сечения, находящегося в области перехода от боковой 
поверхности зуба к межзубной впадине. Наряду с этим, происходит значительное (15...20 %) 
снижение контактного давления на поверхность несущего слоя, прилежащего к межзубной по­
верхности ремня, что, в свою очередь, повьшіает усталостную прочность несущего слоя.
Предположим, что зубья трапецеидального профиля имеют такие же масштабные ко­
эффициенты к\ = <Sp / и 2^ = Лр / р^, как и зубья полукруглого профиля, при неизменном шаге 
зубьев. Тем самым, гипотетически увеличим высоту и ширину зубьев ремней за счет снижения 
аналогичных параметров шкивов передачи, боковых и радиальных зазоров в зацеплении зубь­
ев. Учитывая, что жесткость и прочность металлических зубьев шкивов зубчато-ременной пе­
редачи несопоставимо больше жесткости и прочности эластомерных зубьев ремня, такое 
уменьшение приведет к снижению массы и габаритов шкивов.
Анализ полученных результатов исследований показал, что увеличение геометрических 
параметров зубьев трапецеидального профшія до уровня аналогичных параметров зубьев полу­
круглого профиля, позволяет значительно (на 30...45 %) снизить эквивалентные напряжения и 
деформации в их опасном сечении, и обеспечить нагрузочную способность и усталостную дол­
говечность зубьев трапецеидального профьшя практически равные данным показателям зубьев 
полукруглого профиля. Наряду с этим, происходит существенное снижение массогабаритных 
параметров зубчато-ременной передачи, ее динамической нагруженности и себестоимости про­
изводства.
Вместе с тем, следует отметить, что зубья полукруглого профиля обладают рядом пре­
имуществ, не свойственных зубьям трапецеидального профиля, к которым, прелсде всего, сле­
дует отнести их минимальную профильную интерференцию, повышенную износостойкость за 
счет пониженных показателей мощности трения и скорости взаимного скольжения зубьев рем­
ня и шкива при входе в зацепление, повышенную плавность работы, пониженные шу'моизлуче- 
ние и вибрации. В совокупности это позволяет однозначно констатировать более высокий тех­
нический уровень зубчато-ременньк передач с зубьями полукруглого профшгя.
Проведенный сравнительный анализ существующих в настоящее время международных 
стандартов, касающихся типоразмеров и профилей приводных зубчатых ремней (таблица 4), 
показал их несовершенство в части необоснованно широкой номенклатуры последних с близ­
ким или равным шагом зубьев -  параметром, являющимся основой проектного инженерного 
расчета зубчато-ременных передач.
Таблица 4 -  Матрица типоразмеров зубчатых ремней международных стандартов



























































Стандарт Типоразмер / Шаг зубьев tp, мм
HTD з м 5М 8М
-ч—»и-' ■ -д-
14M »дг » s
3 5 8 > - 14 ’t' 1.“ ^ /"■
Поэтому, с целью повышения технического уровня зубчато-ременных передач, соблю­
дения общих правил стандартизации, унификации, международного разделения труда и коопе­
рации, предлагается выработать новый международный стандарт «Ремни приводные зубчатые 
и шкивы. Основные размеры», используя, полученные в настоящей работе, результаты иссле­
дований.
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СРАВНИТЕЛЬНАЯ ОЦЕНКА ВИБРОАКТИВНОСТИ ПРИВОДНЫХ ЗУБЧАТЫХ 
МЕХАНИЗМОВ ПО СОБСТВЕНТП>1М ФОРМАМ
Объединённый институт машиностроения НАН Беларуси 
220072, г.Минск, ул.Академическая, 12
Введение. В Объединенном институте машиностроения НАН Беларуси уже длительное 
время проводятся теоретические и экспериментальные исследования в области динамики и на­
дежности трансмиссионных систем, приводных зубчатых механизмов, вырабатываются реко­
мендации по конструированию и выбору рациональных геометрических параметров гос элемен­
тов и деталей [1-3]. В представляемом докладе дается анализ исследований виброактивности и 
динамической нагруженности зубчатых приводных механизмов методом собственных форм.
Аналитический расчет динамических процессов в механических зубчатых приводах 
машин [2-4] относится к исследованию многомассовых динамических моделей. В большинстве 
случаев дифференциальные уравнения движения с некоторыми допушениями принимаются 
линейными и решаются численными методами. Однако более эффективным является метод 
разложения движения по собственным формам, обеспечивающий большую прозрачность и 
возможность контроля вычислений на всех стадиях расчета. В ряде практических случаев диа­
пазон частот возмущающих факторов, действующих в приводах машин существенно ниже зна­
чений высших собственных частот, что позволяет для изучения движения системы ограничить­
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